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Безопасность эксплуатации мобильных ма-
шин при постоянном увеличении грузоподъем-
ности в значительной мере определяется эф-
фективностью и надежностью систем рулевого 
управления, что приводит к необходимости 
дальнейшего совершенствования их с целью 
удовлетворения требованиям, предъявляемым к 
современным и перспективным системам. Осо-
бого внимания заслуживает проблема управле-
ния карьерными самосвалами особо большой 
грузоподъемности. 
На кафедре «Гидропневмоавтоматика и 
гидропневмопривод» БНТУ совместно с РУПП 
«БелАЗ» в рамках ГНТП «Машиностроение» 
(подпрограмма «Карьерная техника») выпол-
няются научно-исследовательские работы по 
проектированию гидрообъемного рулевого 
управления ряда карьерных самосвалов. Одним 
из этапов НИР является создание нового образ-
ца усилителя потока гидропривода рулевого 
управления. Была поставлена задача разрабо-
тать математическую модель, выполнить рас-
четные исследования и оценить влияние основ-
ных конструктивных параметров усилителя 
потока на динамику гидропривода с целью 
обоснования их рациональных значений, обес-
печивающих заданное быстродействие при ми-
нимальном перерегулировании. 
Для получения математической модели раз-
работана расчетная схема (рис. 1). Моделируе-
мый контур состоит из насоса-дозатора, источ-
ника питания, усилителя потока и цилиндра 
поворота. Принципиальные схемы гидроприво-
да рулевого управления и усилителя потока 
представлены в [1]. 
При переходе от реального привода к рас-
четной схеме принят ряд допущений. Гидро-
привод рассматривается как система с сосредо-
точенными параметрами. Предполагается, что 
свойства рабочей жидкости (температура, плот- 
ность, вязкость, количество нерастворенного 
воздуха) не изменяются во время переходного 
процесса, утечки и кавитация отсутствуют, 
жидкость сжимаема. Модель составлена с уче-
том сопротивления трубопроводов и внутрен-
них каналов усилителя потока гидродинамиче-
ских сил [2], действующих на золотники по-
следнего, и сил трения подвижных элементов. 
Процессы открытия рабочих щелей золот- 
ников выбора направления и торможения, а 
также рабочих окон золотника усиления моде- 
лировались переменными дросселями, имити- 
рующими изменение площади проходного се-
чения за счет перемещения этих золотников 
под воздействием управляющих сигналов от 
насоса-дозатора. 
На расчетной схеме обозначены: х0 – х5 – 
перемещения столбов рабочей жидкости; z1, z2, 
z3 – перемещения золотников соответственно 
выбора направления, усиления, торможения;  
z4 – перемещение поршня цилиндра; m0 – m5 – 
приведенные массы жидкости; R0 – R5 – экви- 
валентные сопротивления участков трубопро- 
водов; R6 – R11 – сопротивления дросселей, 
установленных в торцах золотников; pн – дав-
ление, создаваемое насосом; QНД – максималь-
ная подача насоса-дозатора; P(z) – позиционная 
нагрузка; ψ(pn) – коэффициент податливости 
рабочей жидкости; Yi – узлы; КО – клапан об-
ратный; НД – дроссель насоса-дозатора; L и CL – 
дроссели золотника выбора направления; L1, P 
и P1 – дроссели золотника усиления; CL1 – 
дроссель золотника торможения. 
 
 






























В общем случае система уравнений, описы-
вающая динамику гидропривода, включает в 
себя три типа уравнений, которые соответ-
ствуют физическим процессам в этих приводах: 
уравнения движения жидкости, баланса расхо-
дов и движения перемещающихся масс. 
Уравнения течения рабочей жидкости в 
элементах гидропривода составляются на осно-
ве баланса давлений на участке гидроцепи 
 
1 м ,i i l Jp p p p p+= + ∆ + ∆ + ∆  
 
где pi, pi+1 – давления на входе и выходе; ,lp∆  
м ,p∆  Jp∆  – потери давления соответственно по 
длине магистрали, на местные сопротивления, 
инерционные. 
Потери можно рассчитать по выражениям 
[3]: 
2ερρν27,5 υ 0,443 υ ;l
k llp
f f
∆ = +    
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м 0,5ξρ ;p v∆ =   ,J
dvp l
dt
∆ = ρ  
 
где ξ – коэффициент местного сопротивления; 
kε – коэффициент, зависящий от шероховатости 
внутренних стенок трубопровода; ρ, ν – соот-
ветственно плотность и кинематическая вяз-
кость рабочей жидкости; v – средняя скорость 
по сечению потока жидкости; f, l – соответ-
ственно площадь проходного сечения и длина 
трубопровода. 
Дифференциальные уравнения движения 
перемещающихся деталей системы отражают 
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где m – приведенная к выходному звену мас- 
са; z – перемещение подвижного элемента; Ра и 
Рс – сумма активных движущих сил и сил со-
противления (нагрузки). 
Уравнение баланса расходов представляет 
собой алгебраическую сумму расходов на вхо-
де и выходе узлов 
 
0,iQ =∑  
 
для узлов, в которых учитывается сжимаемость 
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вх вых c ,Q Q Q= +  
 
где cQ  – расход на сжимаемость жидкости, со-
средоточенной в узле. 
Кроме того, в модель следует ввести огра-
ничения перемещений золотников в соответ-
ствии с конструкцией усилителя потока, что 
позволит получить адекватные динамические 
характеристики [4]. 
Используя данные три типа уравнений, по-
сле соответствующих преобразований в конеч-
ном итоге была получена результирующая си-
стема, состоящая из 17 дифференциальных 
уравнений, которая моделирует исследуемый 
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где рi – давление в i-м узле; μ – коэффициент 
расхода; fпi – площадь i-го поршня; fшт4 – то же 
штоковой полости; Еа0, ар – базовый модуль 
упругости жидкости и коэффициент, учитыва-
ющий влияние давления; SНД, SОК – площади 
проходного сечения дросселя насоса-дозатора и 
обратного клапана; Si – площадь проходного 
сечения i-го дросселя; hL и hCL – площади рабо-
чих щелей золотника выбора направления; hP, 
hP1 и hL1 – площади рабочих окон золотника 
усиления; hCL1 – площадь рабочей щели золот-
ника торможения; Vi – объем рабочей жидко-
сти, сосредоточенной в i-м узле; Fтр1, Fтр2, Fтр3 – 
силы трения золотников; Fтр4 – то же поршня 
цилиндра; сi, z0i – коэффициент жесткости и 
предварительный натяг пружин. 
Полученная система путем понижения ее 
порядка была преобразована к 25 дифференци-
альным уравнениям первого порядка и реша-
лась на ЭВМ с использованием численных ме-
тодов. Выполнены расчетные исследования. 
Выходными параметрами являются давления в 
различных узловых точках, перемещения и 
скорости золотников поршней и столба жидко-
сти в трубопроводах. 
На рис. 2 и 3 в качестве примера представ-
лены результаты расчетов для следующих  
основных исходных данных: давление pн =  
= 13 МПа; подача насоса-дозатора QНД =  
= 0,00025 м3/с; диаметр золотника выбора 
направления dзвн = 0,025 м; диаметр отверстий в 
золотнике усиления dзу = 0,008 м; диаметр зо-
лотника торможения dзт = 0,025 м; диаметр 
поршня цилиндра поворота dп = 0,14 м; диаметр 
штока цилиндра поворота dшт = 0,08 м; коэф-
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Рис. 2. Изменение давления в гидроприводе: 1 – узел Y2;  
2 –Y5; 3 – Y10; 4 – узел Y11 
 
Рис. 3. Перемещения золотников усилителя потока и 
поршня цилиндра: 1 – золотник выбора направления;  
  2 – то же усиления; 3 – то же торможения; 4 – поршень 
 
Как видно из рис. 2, давление на входе в 
усилитель потока (узел Y2, рис. 1) начинает 
нарастать с некоторым запаздыванием, что 
обусловлено конструкцией пары золотник–
гильза  
в насосе-дозаторе. Так как золотники в усили-
теле потока имеют положительное перекрытие, 
рабочая жидкость, поступающая по линии 
управления, изначально блокирована. Поэтому 
возникает небольшой пик давлений в линии 
управления золотника усиления со стороны 
установки пружины (узел Y5, рис. 1), а также  
в узле Y2. Максимальное значение давления 
соответствует времени 0,11 с. Следующий пик  
(t = 0,14 с) обусловлен наличием сжимаемости 
рабочей жидкости. Давления в рабочей (узел 
Y10) и реактивной (узел Y11) полостях цилин-
дра поворота зависят от величины полезной 
нагрузки. 
Золотник торможения страгивается с места 
и совершает свой полный ход медленнее, чем 
золотник выбора направления (рис. 3). Это 
условие является необходимым для корректной 
работы усилителя потока. Так как коэффициент 
усиления равен 8, для прохода рабочей жидко-
сти через усилитель потока достаточно не-
большого (2–3 мм) открытия рабочих окон зо-
лотника усиления даже при средних значениях 
подачи насоса дозатора. 
 
В Ы В О Д 
 
Разработанная математическая модель но-
вой схемы усилителя потока для рулевого 
управления автомобилей особо большой грузо-
подъемности дает возможность на этапе проек-
тирования оценить влияние различных кон-
структивных параметров составных частей 
усилителя потока на динамику гидропривода. 
Расчетные исследования позволяют выбрать 
рациональные размеры и форму рабочих окон в 
золотнике усиления, размеры дросселей в ли-
ниях управления, характеристики пружин сжа-
тия и др. Сокращаются время разработки кон-
струкции перспективного усилителя потока и 
затраты на экспериментальные исследования. 
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